



































































































(a) Lizzy-1[4]       (b) Lizzy-2[4] 
 
(c) 標準型[5]     (d) 外気導入型[6] 
 
(e) 全熱交換型[7]    (f) 二段除湿外気導入型[8] 
 
(g) 外気冷却型[9]    (h) 二段除湿外気冷却型[10] 




















































η            ･･････(2) 
本研究では実機データから，ηh =10%[13], ηφ=95%[13]とし
た。 
高温側出口の絶対湿度 xr,out は，式(3)で表される。 












































η      ･･････(5) 
回転型の全熱交換器では温度効率と絶対湿度効率がほぼ
等しいことから[14]，本研究では全熱交換器の温度効率 ηt 
SL と絶対湿度効率 ηxSL を共に 65%[15]とした。 
(3) 気化冷却器 
噴霧する水の温度は空気の湿球温度 ts に等しいとし，
乾燥空気 1kg あたりの噴霧量を l，水の比熱を cpwとする
と，乾燥空気 1kg あたりに噴霧した水の比エンタルピー
hs は式(6)で表される。気化冷却器出口の空気の比エンタ
ルピーhout と絶対湿度 xout は，それぞれ式(7)，(8)で表され
る。 
spws tclh ・・               ･･････(6) 
sinout hhh                ･･････(7) 








)()( inoutpaainoutacoil ttQchhQq    ･･････(9) 
aは空気の密度，Qは風量，cpaは空気の定圧比熱である。 
(5) 室内 
 室内では熱負荷 qroomが発生し，この熱が SHF に応じて
式(10)，(11)のように顕熱 qSと潜熱 qL に分配される。 
SHFqq roomS              ･･････(10) 
)1( SHFqq roomL            ･･････(11) 
また，顕熱 qS と潜熱 qL は，それぞれ式(12)，(13)によっ
て温度および絶対湿度と関係付けられる。 
)( inoutpaaS ttQcq            ･･････(12) 























る。ここで、添え字の coil は加熱コイル、in,out は入口と
出口、RA,SA,OA はそれぞれ室内還気空気、室内給気空気、
外気であり、記号の t は空気の温度、h は空気の比エンタ

























   …(15) 























図 3 解析対象システム[18] 
 
表 1 環境条件[18] 
外気温度 31.0℃ 換気量 3000m3/h
外気絶対湿度 10.30g/kg(DA) 室内熱負荷 16.93kW
室内温度 28.0℃ SHF 0.874
室内絶対湿度 9.89g/kg(DA)  
 




気化冷却器の加湿限界 90.00%  
 
(2) 解析モデルの検証 




















COP1 と COP2 を図 6 に示す。児玉らの実験結果では
COP1が 0.564 であるのに対して、計算値では 0.573 とな
り、誤差 1.6%と良好な結果が得られた。COP2 に関して





図 4 空気線図による文献値との比較 
 
 
図 5 熱源における投入熱量 
 
 







































































温度 35℃，相対湿度 55%， 
2) 室内 
温度 27℃，相対湿度 50%， 
3) 熱交換器 
顕熱交換器 温度効率 ηtS=80%， 
全熱交換器 温度効率 ηtSL=65％，絶対湿度効率 ηxSL =65% 
4) 除湿ロータ 
エンタルピー効率 ηh=10%，相対湿度効率 ηφ=95% 
5) 気化冷却器 
噴霧水の温度 = 外気の湿球温度 
出口における相対湿度の上限値 95%， 
6) 室内 
 熱負荷 qroom = 10kW 






cpa = 1.006 kJ/(kg･K)，ρa= 1.293 kg/m3 




















 送風機の消費電力は送風機の必要動力 L に等しいとし
て，式(17)から算出した。 













づき，風量 3000 m3/h あたり除湿ロータ，顕熱交換器，全
熱交換器が 0.2 kW，気化冷却器[21]が 0.05 kW とし，解析
から得られる風量 Q に応じて各構成要素の消費電力を求
めた。 
 ここで、加熱コイルの投入熱量 qcoil と消費電力量 Eeの
熱量換算値の和（以下では投入エネルギー量 Eehと称する。
熱電変換効率を 43%[22]とし，式 18 で算出）を求めた。な







EqE     ……(18) 
 
表 3 構成機器の圧力損失 
























力の割合をそれぞれ COPe, COPeh とする。室内熱負荷処





















図 9 風量と投入エネルギー量の関係 
 
 



































は，標準型で約 1.8，外気冷却型で約 2.9～3.5 である。二






























(b) 消費電力量と COPe 
 
(c) 投入エネルギー量 
図 11 消費電力量最小の条件 


































(b) 消費電力量と COPeh 
 
(c) 投入エネルギー量 













い。外気冷却型における総電力量基準の COP は 2.9
～3.5 に達する。二段除湿では一段除湿よりもさらに
性能が向上するが，外気導入型と外気冷却型の方の




























































図 13 解析対象室[23] 
 










































1) 先ず，室内 PMV と室内相対湿度などの環境条件を設
定 





























































































(b) 冷凍機 COP 
 
(c) 室内除去熱量に対する COP 
 
(d) 冷凍機の負荷率 
図 19 各システムの解析結果 
 
(6) 各システムの評価 
図 19(a)～(d)に case1~6 の室内 PMV をそれぞれ変化
させて解析を行った結果を示す．なお，case1 と case3
は case2 を基準として室内 PMV をそれぞれ+0.5 と-0.5
したものであり，case4 と case6 も同様に case5 を基準
に室内 PMV を変化させた場合である． 
(a)に示す各システムの消費電力量に着目すると，
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(a) Lizzy-1[3]    (b) Lizzy-2[3] 
 
(c) 標準型[4]    (d) 外気導入型[5] 
 
(e) 全熱交換型[6]   (f) 二段除湿外気導入型[7] 
 
(g) 外気冷却型[8]   (h) 二段除湿外気冷却型[9] 



















デシカント空調機の一例として西部技研の E-SAVE-ED[9]を図 1-9 に示す。 
 
























図 1.3.2 デシカント空調システム 
 
 
























































 第 2 章では、一般的に用いられているデシカント空調システムの構成要素について説明
を行っている。さらに、デシカント空調機に用いることができる熱源の種類について概説
している。 
 第 3 章では、本論文で扱っている空調システムを構成している各要素に関する数値計算
手法について述べている。また、湿り空気の物理的性質に基づいた数値計算手法について
も述べている。 
 第 4 章では、第 3 章で示した数値計算手法をもとに、標準的なデシカント空調システム
の数値モデルを構築し、文献値や製品との比較を行い、数値モデルの精度検証をしている。 




 第 6 章では、第 5 章で示したデシカント除湿と放射冷房の複合システムにおいて熱源機
器に CO2 冷媒ヒートポンプを用いた場合の消費電力量について解析をしている。また、本
章では室内の解析に熱気流解析コード SCIENCE を用いて、室内の熱気流を考慮し PMV を
一定とした場合の外調機吹き出し温湿度および吸い込み温湿度を解析し、外調機の負荷処
理に必要な消費電力量で評価している。 
 第 7 章では、本研究で得られた成果についてまとめを行っている。 



















[1] 空気調和・衛生工学会：空気調和設備計画設計の実務の知識(改訂 3 版)，株式会社オー
ム社(2011)，pp.21 
[2] Munters Carl Georg， Norback Per Gunnar：US2926502 A，1960/3/1 
[3] L.U.Bakmeedeniya：Modelling Polygeneration with Desiccant CoolingSystem for Tropical (and 
Sub-Tropical) Climates，KTH Industrial Engineering and Management(2010)，pp.19-20 
[4] B. S. DAVANAGERE，S. A. SHERIF，D. Y. GOSWAMI：A FEASIBILITY STUDY OF A 
SOLAR DESICCANTAIR-CONDITIONING SYSTEM—PART I: PSYCHROMETRICSAND 
ANALYSIS OF THE CONDITIONED ZONE，INTERNATIONAL JOURNAL OF ENERGY 
RESEARCH(1999)，pp7-21 
[5] 岡野浩志，金偉力：マイクロガスタービン排熱利用に最適なデシカント空調システムの
検討，第 35 回空気調和・冷凍レイン号講演会講演論文集(2001)，pp.97-100 
[6] Akio Kodama, Kousuke Andou, Masashi Ohkura, Motonobu Goto and Tsutomu Hitose : Process 
Configurations and Their Performance Estimations of an Adsorptive Desiccant Cooling Cycle 
for Use in a Damp Climate, Journal of Chemical Engineering of Japan, Vol.36, No.7(2003), 
pp.819-826 
[7] 児玉昭雄, 後藤元信, 広瀬勉, 川崎春夫, 岡野浩志: 吸着式デシカント冷房における究極
的性能発現のための諸施設の統合, 第 35 回空気調和・冷凍連合後援会講演論文集, 
(2001.4), pp.93-96 






[10] ㈱西部技研：E-SAVE ED カタログ 
[11] 大西潤治，竹谷伸行，水野稔：室内熱気流環境の数値予測手法に関する研究一第 1 報
解析コード SCIENCE の概要と計算手法，空気調和・衛生工学会論文集（1995），No．
58，pp.23−34 
[12] Akio Kodama，Tadashi Hirayama et al：The use of psychrometric charts for the optimization of 






























よって最適な値が変化するものの、一般的には 1.0～5.0rpm 程度である場合が多い。 
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図 2.3.1 回転型全熱交換器[6]   図 2.3.2 静止型全熱交換器[6] 
 
2.4 気化冷却器 





     











































 2.5.4 プロセス内での効率的な熱利用 
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図 3.1 デシカント空調システム[1] 
 
3.2 各装置の計算手法 





































     ・・・・・(3.2.1.2) 
ここで、処理側の除湿効率と再生側の加湿効率は等しくないため、再生側空気の除湿
ロータでの変化には絶対湿度の収支として式(3.2.1.3)を用いる。 




















     ・・・・・(3.2.2.1) 




気の湿球温度 tsに等しいとし、乾燥空気 1kg あたりの噴霧量を l、水の比熱を cpwとする
と、乾燥空気 1kg あたりに噴霧した水の比エンタルピーhs は式(3.2.3.1)で表される。 
spws tlch         ・・・・・(3.2.3.1) 
さらに、気化冷却器出口の空気の比エンタルピーhout と絶対湿度 xout は、それぞれ式
(3.2.3.2)、(3.2.3.3)で表される。なお、本論文においては、噴霧水の一部が未蒸発で残る
ことを避けるため、気化冷却器出口における相対湿度 φoutの最大値を 95％[4]とした。 
sinout hhh        ・・・・・(3.2.3.2) 













outin xx         ・・・・・(3.2.4.1) 
)()( inoutpaainoutacoil ttQchhQq      ・・・・・(3.2.4.2) 
3.2.5 熱負荷 
 室内では熱負荷 qroomが発生し、この熱が SHF に応じて式(3.2.5.1)、(3.2.5.2)のように顕
熱負荷 qs と潜熱負荷 qL に分配される。また、顕熱負荷[5]と潜熱負荷[5]はそれぞれ室内と
室内入口における温度差と絶対湿度差に関連付けられる。ここで、r は水の蒸発潜熱であ
る。 
)( ,inroomroompaarooms ttQcSHFqq      ・・・・・(3.2.5.1) 




 乾き空気(dry air)とは酸素 21％、窒素 78％と炭酸ガス・アルゴン・ヘリウムなどの気
体が混合されたガスである。地球上にある空気はこの乾き空気にさらに水蒸気(vaper)が
混合されたもので、これを湿り空気(moist air)という。 








TRVp aa        ・・・・・(3.3.1.2) 
xTRVp vv        ・・・・・(3.3.1.3) 


























　　　  ・・・・・(3.3.2) 
ここで、Wexler-Hyland の式以外に一般的によく用いられる Tetens,O の式 [7]および
Goff-Gratch の式[8]と JIS で定められている蒸気表[9]との比較を図 3.3.2.1 と図 3.3.2.2 に示
す。0～160℃程度までは各式に大きな差はないものの、160℃以上の条件になると
Tetens,O の式の精度が低くなる。Wexler-Hyland と Goff-Gratch の式は JIS 規格とほぼ同等
であるものの、Wexler-Hyland の式がわずかながら精度が高いため、本研究では飽和水蒸
気分圧の計算に Wexler-Hyland の式を用いた。 
 








 図 3.3.1 の湿り空気中の水蒸気の質量は、湿り空気中の乾き空気 1kg に対する比率、つ
まり x/1[kg/kg]となっている。この x を湿り空気の絶対湿度と呼ぶ。絶対湿度 x は湿り空
気中の乾き空気 1kg を基準とする値であって、湿り空気の全質量(1+x)[kg]に対するもの
ではない。このことを明記するためにこれらの単位を[kg/kg(DA)]と書く。 















比熱 Cpa[kJ/kg(DA)]と温度 t[℃]を用いて式(3.3.5.1)で表せる。 
 ttch paa 006.1       ・・・・・(3.3.5.1) 
また、温度 ][℃t の水蒸気の比エンタルピーhv[kJ/kg(DA)]は 0℃の水を基準として、水蒸
気の蒸発潜熱 ro[kJ/kg]と水蒸気の定圧比熱 cpv[kJ/(kg･K)]を用いて式(3.3.5.2)で表せる。 
 ttcrh pvov 846.12501     ・・・・・(3.3.5.2) 
さらに、乾き空気 1kgと水蒸気 x[kg]が混合した湿り空気の比エンタルピー )](/[ DAkgkJh
は式(3.3.5.3)で表せる。 
va xhhh   
 )( tcrxtc pvopa   
 )846.12501(006.1 txt       ・・・・・(3.3.5) 
 
3.3.6 露点温度 
 湿り空気の温度を下げていき、その水蒸気量が飽和水蒸気量 sx を上回る hx になった場
合、 )( sh xx  なる余分の水蒸気量は水蒸気としては存在できず、微細な水滴すなわち霧
として存在する。このような状態を霧入り空気(fogged air)と呼ぶ。この空気に飽和空気
の温度以下に冷却された物体があると、空気中の水蒸気は物体表面で凝固して露(結露)















 乾き空気および水蒸気を理想気体と見なすと、1kg の乾き空気と x[kg]の水蒸気に対し、
理想気体の状態方程式を用い 
 mRTpv  より 
 TRvp aa        ・・・・・(3.3.8.1) 
 xTRvp vv        ・・・・・(3.3.8.2) 
となり、式(3.3.1)より 
 va ppP   
  
v
TxRR va )(       ・・・・・(3.3.8.3) 
となる。 
 
ここで全圧は大気圧となるため、標準大気圧を用い P =101.325[kPa]とする。 









Rx   









同様に、水蒸気分圧 vp は 
 
x












図 3.4 湿り空気線図 
3.4.1 温度 t と絶対湿度 x が既知の場合 
・エンタルピー h  
 式(3.3.5)より 

























p100φ   














3.4.2 温度 t と相対湿度φが既知の場合 
・絶対湿度 x  
 式(3.3.4)を変形し 
  sv pp  100
φ
 





px  325.101622.0  

















  )846.12501(006.1 txth     ・・・・・(3.4.2.2) 
 
 
3.4.3 温度 t とエンタルピー h が既知の場合 
















p100φ   














3.4.4 絶対湿度 x と相対湿度φが既知の場合 





























































・エンタルピー h  
 式(3.3.5)より 
  )846.12501(006.1 txth      
 
3.4.5 絶対湿度 x とエンタルピーh が既知の場合 







































3.4.6 相対湿度φとエンタルピーh が既知の場合 















































密度 ρ[kg/m3]、比熱 c[kJ/(kg･K)]、出口温度 to[℃]、入口温度 ti[℃]とすると 
 )( ioS ttcQq  ρ      ・・・・・(3.5.1) 
と表せる。 
同様に、潜熱負荷 qL[kJ/h]は、室内の入り口と出口の絶対湿度差になり、水蒸気の蒸発
潜熱 L[kJ/kg]、出口絶対湿度 xo[kg/kg(DA)]、入口絶対湿度 xi[kg/kg(DA)]とすると 












3.6  顕熱交換器の計算手法 
 顕熱交換器の性能は、熱交換効率 tηとして表される。図 3.6 は静止型の直交型顕熱交換
器の例であるが、後述する熱交換効率の式は回転型、向流型、並流型などにおいても同様


















密度 ρ[kg/m3]、比熱 c[kJ/(kg･K)]、流量 Q[m3/h]とすると 
 EARA ttQcq  1111 ρ  
同様に、排気側が給気側に奪われる熱量は 
 SAOA ttQcq  2222 ρ  
となり、熱交換器が受ける熱負荷の総和は０であるため 
 21 qq   
すなわち 
SAOAEARA ttQcttQc  222111 ρρ  
と表せる。このとき、 2121 , cc ρρ とすれば 
 SAOAEARA ttQttQ  21  
となる。さらに、 21 QQ  とすれば 

































       ・・・・・(3.6.2) 
















すなわち 212121 ,, QQcc ρρ の場合、給気側と排気側の熱交換効率は等しくなる。 
 
 








3.7  気化冷却器の計算手法 




図 3.7 噴霧による冷却[10] 
水のエンタルピー sh は 
 spws tlch   
 l：噴霧量[kg/kg(DA)] cpw：水の比熱[kJ/(kg･K)] ts：水の温度[℃] 
で表すことができる。 
ここで、外部から熱を加えることなく噴霧をした場合、エンタルピーの保存則より 
 shhh  12  
   spwtlch  1       ・・・・・(3.7.1) 
が成り立つ。また、噴霧量 l[kg/kg(DA)]は出口と入口の絶対湿度差に等しいため 
 lxx  12       ・・・・・(3.7.2) 
となる。 
 さらに、水の温度 1tts  の時、空気の変化は湿球温度一定の線上において行われる。
このときの変化を断熱変化といい出口空気が飽和したとき、これを断熱飽和変化とよぶ。 
 断熱飽和変化の場合、空気の乾球温度 1t は 1t まで下がり、露点温度 1t は 1t まで上がり、













図 3.8.1 市販の装置[11] 
 
 









図 3.8.3 実験データの空気線図[12] 
 
 図 3.8.3 は図 3.8.1 と同様の除湿ロータを用いた実験装置にて、厚さ L =0.4[m]、空気


































 一般的な電気式の除湿機は冷却減湿を用いたもので、図 3.9.1 のように冷却コイルで冷
却・減湿したのち、凝縮器や外気、電気加熱器などにより再熱する。本研究で扱う冷却除
湿装置は外気と熱交換し再熱を行っている。このときの空気の変化を図 3.9.1 に示す。 
 
 
図 3.9.1 冷却除湿システム[13] 
 
 













ーの回転数は 5.0rpm 程度となっている。 
  
図 3.10.1 F-YZJ100 の外観        図 3.10.2 内部構造 
 
     
図 3.10.3 ロータ表面の拡大図      図 3.10.4 F-YZJ100 のシステム図 
 
表 3.10 F-YZJ100 の仕様[14] 
電源
運転モード 衣類乾燥/強 除湿/標準 衣類乾燥/標準 除湿/弱
定格除湿能力(L/日) 8.8/9.0 6.0/5.7 6.0/5.7 5.4/5.3
消費電力(W) 650/660 440 440 435
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ここで、添え字の coil は加熱コイル、ws は気化冷却器、in,out は入口と出口、RA,SA,OA は
それぞれ室内還気空気、室内給気空気、外気であり、記号の t は空気の温度、h は空気の比























     ・・・・・(4.1.2) 
   incoiloutcoilincoiloutcoil ttcQhhQE ,,,,     ・・・・・(4.1.3) 

























表 4.3.1 環境条件[3] 
外気温度 31.0℃ 換気量 3000m3/h
外気絶対湿度 10.30g/kg(DA) 室内熱負荷 16.93kW
室内温度 28.0℃ SHF 0.874
室内絶対湿度 9.89g/kg(DA)  
 
































熱源での投入熱量を図 4.3.2 に示す。計算値では実験値との誤差は 2%程度とおおむね一
致する結果となった。 
COP1とCOP2を図4.3.3に示す。児玉らの実験結果ではCOP1が0.564であるのに対して、
計算値では 0.573 となり、誤差 1.6%と良好な結果が得られた。COP2に関しては文献値が








図 4.3.1 文献値との比較 
 
図 4.3.2 熱源における投入熱量 
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[3] Akio Kodama，Tadashi Hirayama et al：The use of psychrometric charts for the optimization of 
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(a) 標準型[4]    (b) 外気導入型[1] 
  






 (f) 二段除湿外気冷却型（本研究で提案） 







l1，l2および加熱コイルの投入熱量 qcoilを 0 から徐々に増加させ，計算される室内の温度と
絶対湿度が目標値に一致する l1，l2および q を求めた。この計算を，風量 Q が想定値より十
分大きい値（本研究では 15,000m3/h）から 10m3/h ずつ減少させながら繰り返し行い，各 Q
に対して加熱コイルの投入熱量 qcoil と消費電力量の熱量換算値の和（以下では投入エネルギ
ー量と称する。熱電変換効率を 43%[5]とし，加熱コイルの投入熱量+消費電力量/0.43 で算出）
を求めた。なお，一つの Q に対して，l1，l2および qcoilの組合せが複数存在する場合がある。
その場合，最も省エネルギー状態である加熱コイルの投入熱量 qcoilが最小になる条件を採用
した。 
種々の l1，l2に対して qcoil を求め，さらに qcoilの最小値を得る計算は極めて大掛かりになる。
そこで，以下の簡略法を使用した。l1，l2 の組合せを考えると，qcoil を小さくするには除湿
ロータにおける除湿量も小さくすればよく，これは給気側の水噴霧量を可能な限り少なく
することに帰着する。したがって，先ず給気側の水噴霧量 l1 を 0 に保ちながら還気側の水
噴霧量 l2を増加させて冷房能力を高め，l2が気化冷却器出口の加湿限界 φmax =95%でも冷房
能力が不足する場合，還気側で φmax =95%を保ちながら給気側の水噴霧量 l1を 0 から徐々に
増加させて解を求めた。 
加熱コイルが複数ある場合，両加熱コイルに供給する排熱の温度は等しいと考え，両加熱





・η tS=80%, η h=10%, η Φ=95%
・噴霧する水の温度ts=外気の湿球温度
・室内熱負荷q room=10kW, SHF =0.8, (0.5, 0.2)
【初期条件】
・全ての位置の温度と相対湿度を35℃, 55%とする.






ߟః ൌ ߔଶ െ ߔଵߔ଻ െ ߔଵ 				ߟ௛ ൌ
݄ଶ െ ݄ଵ
݄଻ െ ݄ଵ 	→ 		ߔଶ, ݄ଶ		ሺݐଶ,ݔଶሻ
加熱コイル
ݍଵ ൌ ߩ௔ܳܿ௣௔ ݐ଻ െ ݐ଺ 				ݔ଻ ൌ ݔ଺ 	→ 		 ݐ଻, ݔ଻		ሺߔ଻,݄଻ሻ
除湿ロータ 再生側
ߟ௛ ൌ ଼݄ െ ݄଻݄଻ െ ݄ଵ 			ݔ଼ ൌ ݔ଻ ൅ ݔଵ െ ݔଶ 	→ 		଼݄, ݔ଼		ሺݐ଼,ߔ଼ሻ
室内目標値
ݐସ െ ݐ௥௢௢௠ ≦ 0.01				 ݔସ െ ݔ௥௢௢௠ ≦ 0.00001
反復②
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顕熱交換器 低温側
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顕熱交換器 高温側
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気化冷却器①
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 5.4.1 環境条件 
(1) 外気 
温度 35℃，相対湿度 40～60%， 
(2) 室内 
温度 27℃，相対湿度 50%， 
(3) 熱交換器 
顕熱交換器 温度効率 ηtS=80%， 
全熱交換器 温度効率 ηtSL=65％，絶対湿度効率 ηxSL =65% 
(4) 除湿ロータ 
エンタルピー効率 ηh=10%，相対湿度効率 ηφ=95% 
(5) 気化冷却器 
噴霧水の温度 = 外気の湿球温度 
出口における相対湿度の上限値 95%， 
(6) 室内 
 熱負荷 qroom = 10kW 




cpa = 1.006 kJ/(kg･K)，ρa= 1.293 kg/m3，cpw = 4.186 kJ/(kg･K),  
r = 2501 kJ/kg 
 
5.4.2 消費電力量の算出方法 
 送風機の消費電力は送風機の必要動力 L に等しいとして，式(5.4.2.1)から算出した。 















その結果を図 5.5 に示す。この圧力損失と解析によって得られた風量 Q から，式(5.4.2.1)を
用いて送風機の消費電力を算出した。送風機以外の要素の駆動に必要な電力は，既製品の
カタログ値[8]に基づき，風量 3000 m3/h あたり除湿ロータ，顕熱交換器，全熱交換器が 0.2 kW，
気化冷却器[9]が 0.05 kW とし，解析から得られる風量 Q に応じて各構成要素の消費電力を求
めた。 










圧力損失 96 Pa 144.7 Pa 193.7 Pa 200 Pa 100 Pa
 
 






















 5.5.1 最適条件の決定と運転状態 
図 5.5.1.1 に，標準型に対する風量と投入エネルギー量の関係を示す。この条件では，風量
が 5,970m3/h 以下では解が得られなかった。総電力量は風量に比例することから，COPe の





図 5.5.1.1 標準型における風量と投入エネルギー量の関係 
 






















































    
(a) 標準型         (b) 外気導入型 
  
    
(c) 全熱交換型             (d) 外気冷却型（本研究で提案） 
   
    
(e) 二段除湿外気導入型        (f) 二段除湿外気冷却型（本研究で提案） 




 図 5.5.2 (a)～(h)に，総電力量が最小になる条件で得られた解析結果を示す。なお，SHF が
変わることによる優位性の変化はほとんど見られないため，ここでは一般的な条件である






















(h)に COPe を示す。COPe は一段除湿の場合では標準型，全熱交換型，外気導入型，外気
冷却型の順で大きくなり，外気冷却型の省エネルギー性が最も優れていることが分かる。
COPeの値は，標準型で約 1.8，外気冷却型で約 2.9～3.5 である。二段除湿ではさらに COPe














































(a) 室内吹出し空気温度    (b) 風量 
 
(c) 風量 1000m3/h あたりの熱負荷処理能力  (d)再生空気温度 
 
         (e) 総電力量      (f) 加熱コイルへの投入熱量 
 
        (g) 投入エネルギー量          (h) COPe（総電力量基準） 





































(a) 室内吹出空気温度    (b) 風量 
 
(c) 風量 1000m3/h あたりの熱負荷処理能力  (d) 再生空気温度 
 
    (e) 総電力量   (f) 加熱コイルへの投入熱量 
 
   (g) 投入エネルギー量     (h) COPeh（投入エネルギー基準） 
 
     
    







































































総電力量も少ない。外気冷却型における総電力量基準の COP は 2.9～3.5 に達する。二
段除湿では一段除湿よりもさらに性能が向上するが，外気導入型と外気冷却型の方の差
は小さく，COP は両者とも約 4.5 である。 
2) 投入エネルギー量最小の条件においても，一段除湿では外気冷却型の COP は標準型，
外気導入型よりも大きいが，全熱交換型との差は小さい。外気冷却型における投入エネ





いて，相対湿度 40%のとき，一段除湿では外気冷却型の COP はやや劣るものの，相対
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その上にプリンタ 2 台と PC4 台を設置した．他にコピー機 2 台を想定し，これらを床面か
らの発熱によって与えた．また天井には 10 個の照明を発熱体として与え，日射による発熱
を窓面(9m2，遮蔽係数 0.5)に与えた．隙間風による換気回数は，0.2 回/ h とした．放射パネ
ルは，天井全体(60m2)に設置した[4]． 
 
図 6.2.1.1 解析対象室[4] 
 図 6.2.1.1 に示す解析対象室天井に設置する放射冷房パネルの主な仕様を表 6.2.1，概略図
を図 6.2.1.2 に示す． 
表 6.2.1 放射パネルの仕様 
厚さ 1.5mm ピッチ間隔 15mm
素材 アルミニウム 外径 3.4mm
熱伝導率 236W/(m･K) 内径 2.3mm
厚さ 42mm 肉厚 0.55mm
素材 グラスウール 素材 ポリプロピレン












調機の概略を図 6.2.2(a)～(d)に示す．図中の HP はヒートポンプである．小金井ら[5]はデシ


















 (3) 二段除湿外気冷却型デシカント除湿(第 5 章で提案) 
 一段目の除湿ロータから排出される外気②を，水噴霧によって冷やされた空気①’で冷却
し，さらに二段目で除湿するため，標準型よりも冷房と除湿の能力が向上する． 











(a) 冷却除湿式[4]        (b) 標準型デシカント除湿[6] 
 
 
(c) 二段除湿外気冷却型デシカント除湿   (d) 全熱交換型デシカント除湿[5] 
 






















6.3 熱気流解析コード SCIENCE の理論 
  本研究では数値実験によって,放射冷房システムのエネルギー解析を行った.数値実験に




図 6.3 に数値環境試験室の概念図を示す. 
 



































 ･･･ (6.3.1.1) 
ここで,変数 φは,それぞれ速度成分 u,v,w,温度 θ,乱流エネルギーk,乱流エネルギー消散率 εに
対応しており,各変数に対する乱流拡散係数

eff ,生成項 S を表 6.3.1.1 に示す. 
表 6.3.1.1  各従属変数に対する eff , S  
φ Γφeff Sφ 






































   
（ , pc は流体の熱伝導率,比熱を表す） 




























    
･･･ (6.3.1.3)




Dt C  ･･･ (6.3.1.4)
となる. 
 以上の式に表れた CD,C1,C2,σk,σεは,いずれも k-εモデルの経験定数であり,Launder-Spalding
により推薦されている値[10]を用いた（表 6.3.1.2） 
表 6.3.1.2  標準 k-ε 乱流モデルの経験定数と乱流 Pr 数 
 
 
 これらの式の離散化,差分スキーム,ならびに SIMPLE 解法は,全て Patankar の手法[11]に準拠
している. 
 
6.3.2    壁面境界条件 
 SCIENCE では,標準 k-ε乱流モデルを採用しており,これは充分発達した欄流域にのみ適用
可能である.従って低レイノルズ数乱れ領域が存在する壁面近傍流れを含んだ計算を行う場
合には ,何らかの考慮が必要となる .そこで ,SCIENCE では ,対数則に基づく壁関数(Wall 




yuy *  ･･･ (6.3.2.1)


















  ･･･ (6.3.2.3)







75.0   ･･･ (6.3.2.4)













0 　  ･･･ (6.3.2.5)








  ･･･ (6.3.2.6)
を適用する.但し κ はカルマン定数である. 
 次に,壁面剪断(摩擦)応力 τwとのアナロジを仮定すると,壁面での対流熱流束 qCは次式で表
される. 


































  ･･･ (6.3.2.8)
また,対流熱流束 qCより対流熱伝達率 αCは次式となる. 
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確に扱った. 図 6.3.2 に壁表面における熱収支の模式図を示す. 
 
 
図 6.3.2 壁面表面での熱収支 
 






0 PLRC qqqq  ･･･ (6.3.3.1)
が得られる. 




















































    '3*4*4 4 WWWW TTTT   ･･･(6.3.3.7) 
となる.これを式(6.3.3.5)に代入すると, 
    













































































図 6.3.4.1 室内における壁面間の放射熱 
 














図を図 6.3.4.2 に示す. 
 
図 6.3.4.2  熱線の射出 
 
6.3.5  平均放射温度 
 放射熱の解析のために壁体を微小面要素*1に分割し,その分割数の総数を N とする.各面に
I･･･N まで番号を付け,それぞれの面あるいは面に関する諸量は添え字 I,j を付して区別する
ものとする.本研究では,壁面間における長波長放射熱の相互反射･吸収を考慮する際に






















,  ･･･ (6.3.5.2)
式(6.3.5.2)で,面 i に対して,周囲の壁面からの放射熱をあるひとつの黒体(放射率 ε＝1)からの






ル(放射解析用メッシュ)における人体モデル o と壁体の面 j 間の Gebhart の吸収係数 Bojは,







1   ･･･ (6.3.5.3)




























































が得られる.ここで, s omrtT , は日射を考慮した平均放射温度,ρ は人体の日射反射率(本研究で
は 0.7 を与えている),q は微小球に到達する日射熱の熱流束を表す.この平均放射温度 s omrtT ,
は,人体が受ける放射熱量の影響を考慮した温度であり,熱的快適性指標である PMV の算出
の際に必要となる.  
6.3.6 熱的快適性評価指標 PMV (Predicted Mean Vote) 
 熱的快適性を支配する因子は,気温,気流速度,湿度,放射温度,ならびに人体側の条件として
着衣量と代謝量の 6 要素であると言われる.現在,熱的快適性評価指標は数多く提案されてお
り,中でも PMV[20], SET (Standard Effective Temperature) [21]は代表的な指標である. 
 P.O.Fanger は人間の熱的快適感は人体の熱収支における熱負荷 Lh[W/㎡]の関数であると
考え,1000 人を超える被験者の実験データに基づいて,御礼間の予測平均申告値(PMV)と Lh
の関係を表す実験式を導出した.本解析コードでは,比較的扱い易い PMV を採用して室内の
熱的快適性の評価を行っている.この PMV は次式で与えられる. 
  hLMfPMV   ･･･ (6.3.6.1) 




  028.0303.0 036.0   MeMf  ･･･ (6.3.6.2) 
として与えられる.一方,人体の熱負荷 Lhは次式で表される. 
･･･ (6.3.6.3) 
この PMV を求める式では,着衣表面温度 θclが未知数となっており,    10028.07.35 Mcl   



















 ･･･ (6.3.6.5) 























表 6.3.6  PMV と温冷感の対応 
 
 ここで,PMV と温冷感申告予想値の対応関係を表 6.3.6 に示す.また,PMV を導く実験結果
から,ある PMV 値において,どれだけの人々が不快感を持つかという割合が求められる.これ
を PPD(Predicted Percentage Dissatisfied, 予測不満足者率)と呼ぶ.一般的に PPD の値が 10％以
下,つまり,‐0.5≦PMV≦+0.5 の範囲が快適だとされている. 図 6.3.6 に PMV と PPD の関係
を示す. 
 



















1) 先ず，室内 PMV と室内相対湿度などの環境条件を設定 


























 図 6.4.2 に，例として標準型のデシカント空調システムにおける計算手順を示す．なお，
図中の左側は外調機における空気側の計算であり，右側は放射冷房とヒートポンプの計算
からヒートポンプの消費動力と COP などが求められる． 
計算は，先ず熱気流解析で得られた外調機吹出温湿度，吸込温湿度，除去熱量の結果を
もとに外調機の計算前提を設定する．次に気化冷却器の還気側の水噴霧量 l，加熱コイルの
投入熱量 qhc，冷却コイルの冷却量 qccをそれぞれ 0 から徐々に増加させ，計算される室内の
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出口における相対湿度 を 95%から 5%ずつ減少させて l，qhc，qccを求めた．その後にヒー
トポンプの消費電力が最小となる１つの組み合わせを選択した． 





ݐ௣௔௡௘௟ ൌ ݐ௣௔௡௘௟ ൅ ܲܯ ௧ܸ௔௥௚௘௧ െ ܲܯ ௔ܸ௩௚
露点温度ݐௗ௘௪計算
ݐ௣௔௡௘௟ ≦ ݐௗ௘௪ ൅1.0
ݐ௣௔௡௘௟ ൌ ݐௗ௘௪ ൅ 1.0













・目標値　troom,x room ・熱負荷q room ・除去顕熱比SHF ・噴霧する水の温度t s=外気の湿球温度
・η h,p，η h,r=10% ・η φ=95% ・η t,l，η t,h=80% ・η hc,air=40% ・η hc,water=90%
・η x,l，η x,h=60% ・η cc,air=60% ・η cc,wate r=90% ・η eva,water，η eva,ref =90% ・η con,water，η con,ref =90%
【初期条件】
・全ての位置の温度と絶対湿度を34.6℃, 0.0186kg/kg(DA)とする.
・風量Q=1,100m3/h ・l =0, q cc=0, q hc=0
気化冷却器
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ߟః ൌ ߔଶ െ ߔଵߔ଻ െ ߔଵ 				ߟ௛ ൌ
݄ଶ െ ݄ଵ
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顕熱交換器 高温側
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CO2 ヒートポンプの p-h 線図の例を図 6.4.3 に示す．圧縮機の圧縮性能は，一般的に式
(6.4.3.1)で表される断熱圧縮効率 η で与えられる．ここで，凝縮器入口比エンタルピーは，
理論断熱圧縮後（図中の 2）が h2 ，実際の圧縮機による圧縮後（図中の 2′）が h2’である．












冷凍機   ･･･(6.4.3.2) 
 
 














限 4℃，温度差 10℃で運転可能かつ，快適性を損なわない吹出温度として，吹出風量 1100m3/h，
吹出温度 23℃と設定した．このことから，デシカント式の室内吹出空気量も冷却除湿式に
合わせて 1100m3/h とした． 
計算条件を表 6.5.1.1 と表 6.5.1.2 に示す。case1，2 では空調学会の設計最大負荷熱計算法
で用いられる大阪の夏季ピーク時における気温と絶対湿度を与えた．case3，4 では夏季ピー
ク時における日平均気温を与え，case1，2 と同等の相対湿度になるように絶対湿度を設定し
た．また，case1 と case3 は室内条件を高負荷，case2 と case4 では低負荷とした． 
case5～8 は，case1～4 の外気条件下において室内温熱環境を ISO7730 で推奨する PMV±0.5，
PPD10%以下となるように設定した。 
計算において，空気と水の物性値は以下の値を使用した． 
cpa = 1.006 kJ/(kg･K)，a= 1.293 kg/m3，cpw = 4.186 kJ/(kg･K)，  
r = 2501 kJ/kg 
 
表 6.5.1.1 室内 PMV を一定とした計算条件 
case1 case2 case3 case4
12 8 12 8
1744 1376 1744 1376
PC,プリンタ 1300 0 1300 0
コピー機























表 6.5.1.2 室内 PMV を変化させた計算条件 
case5 case6 case7 case8
+0.5 -0.5 +0.5 -0.5
























 本研究では，118kW 程度と比較的大型の空冷チラーおよび CO2冷媒ヒートポンプの利用
















は 10 列×5 段で伝熱管 9.53φ，冷却コイルは 10 列×5 段で伝熱管 15.88φを用いることを想定
した．それらの値を表 6.5.3 に示す． 
 
表 6.5.3 各構成要素の圧力損失 
機器名称 放射パネル 冷却コイル 加熱コイル
圧力損失 96.8kPa 59.5kPa 69.8kPa
動圧 0.25kPa 0.26kPa 0.18kPa  
 
6.5.4 システムの運転状態 
図 6.5.4(a)～(d)に，case1 に関して計算された各システムの運転状態を空気線図と p-h 線図
に示す．各線図に見られる各システム間の傾向は case1～case4 で大きな違いは無いことから，




























する必要があり，後述するようにヒートポンプ COP は 1.5～2.0 まで低下し，冷却除湿と比
較して消費電力が増加してしまう．しかし二段除湿外気冷却型と全熱交換型は，標準型と
比較して再生空気温度が低く，冷媒圧力 10～13MPa 程度で運転が可能であるため，ヒート










図 6.5.4(b) 標準型デシカントシステム     図 6.5.4(c) 二段除湿外気冷却型 
    デシカントシステム 
 
 
図 6.5.4(d) 全熱交換型デシカントシステム 
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6.6 case1～4 における各システムの評価 









って，外気条件が高負荷である case1 と case2 においてはデシカント式の二段除湿外気冷却
と全熱交換型は冷却除湿式と同等かわずかに下回る程度だが，外気条件が低負荷となる
case3 と case4 においてデシカント式は冷却除湿式に対して全てのシステムで下回る結果と
なり，二段除湿外気冷却型と全熱交換型は冷却除湿式の高効率チラーと比較して消費電力
量が 40.7～46.7%削減できる結果となった． 
 (c)に各システムにおける冷凍機の COP を示す．外気負荷が高い case1 と case2 において
はデシカント式で用いる CO2冷媒ヒートポンプの冷凍機 COP は冷却除湿式の空冷チラーよ




度が case1 と case2 では二段除湿外気冷却型が 61～66℃，標準型が 101～106℃，全熱交換型
が約 85～88℃と高温になるため COP が低下する．しかしながら，case3 と case4 での温水温




交換型の CO2冷媒ヒートポンプの COP が大きく向上し，case3 と case4 で冷却除湿式の空冷











高効率チラーと同等以上となる．また，case3 と case4 では全てのデシカント式は冷却除湿
式より 0.8～1.4 程度上回る．これは冷却除湿式が除湿時に空気を露点温度である約 15℃ま
で冷却する必要があるため，(f)に示すように放射パネル冷水温度は 17～20℃程度であるも
のの，冷却コイルに必要な冷水温度が 7℃程度と比較的低い．さらに冷却除湿式の冷却量が
デシカント式に比べて 3.6～5.2kW 程度多くなるため，冷却除湿式の冷凍機 COP はデシカン
ト式より高いにもかかわらず消費電力量は大きくなる．したがって，冷却除湿式において
は COP が 3.0 を超える高効率なチラーを用いた場合であっても，室内熱負荷に対する COP
が 1.6～1.8 程度と低い結果となる． 
(j)に各システムにおける冷凍機の負荷率を示す．空冷チラーの冷却能力は比較的高負荷で
ある case1 における運転時に負荷率が 1 に近いように選定した．また，CO2冷媒ヒートポン
プにおいて，本報では定格出力を定めていないため空冷チラーと同様に case1 における負荷
率を 0.9 として，各ケースの負荷率を算出した．いずれのケースにおいても負荷率は 0.3～
0.9 程度となっている．このことから，冷却除湿式の運転には定格冷却能力が 118kW の空冷
チラー，各デシカント式の運転には定格加熱能力がそれぞれ二段除湿外気冷却型では





















(a) 室内の除去熱量    (b) 消費電力量 
 
(c) 冷凍機の COP   (d) 室内の除去熱量に対する COP 
 
(e) 再生空気温度(デシカント式のみ)   (f) 冷水温度 
 
(g) 温水温度(デシカント式のみ)   (h) 冷却コイルの冷却量 
 
(i) 加熱コイルの加熱量(デシカント式のみ) (j) 冷凍機の負荷率 




(a) 消費電力量   (b) 冷凍機 COP 
 
(c) 室内の除去熱量に対する COP   (d) 熱源機器の負荷率 
 
 
6.7 case5～8 における各システムの評価 
図 6.7(a)～(d)に case1 と case4 の室内 PMV をそれぞれ変化させて解析を行った結果を示す．
なお，case5 と case6 は case1 を基準として室内 PMV をそれぞれ+0.5 と-0.5 したものであり，
case7 と case8 も同様に case4 を基準に室内 PMV を変化させた場合である． 
(a)に示す各システムの消費電力量に着目すると，case5，1，6 においては case6 で冷却除
湿式の高効率チラーがデシカント式の全熱交換型をわずかに下回る結果となった．これは
























を用いる場合と比較して冷水温度を 10～13℃程度高く設定できる．熱源機器に CO2 冷
媒ヒートポンプを用いることで，排熱で高温な温水を生成できるものの，標準型デシカ
ント除湿を用いた場合では 100℃を超える温水が必要となるため COP が低下する．二段
除湿外気冷却型を用いた場合，温水温度が 48～68℃程度に下げることができ，標準型に
比べて冷凍機 COP が 1.0～2.8 程度向上する． 
 2) デシカント除湿に二段除湿外気冷却型を用いると，多くの条件下において冷却除
湿式に比べて省エネルギー性が高くなる．室内熱負荷に対する COP は外気条件が高負
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デシカント除湿を用いた場合では 100℃を超える温水が必要となるため COP が低下
する．二段除湿外気冷却型を用いた場合，温水温度が 48～68℃程度に下げることが
でき，標準型に比べて冷凍機 COP が 1.0～2.8 程度向上する． 
 2) デシカント除湿に二段除湿外気冷却型を用いると，多くの条件下において冷却除
湿式に比べて省エネルギー性が高くなる．室内熱負荷に対する COP は外気条件が高



























第 8 章 
総括 
 
 本研究では、外気冷却を用いたデシカント空調システムを提案し、各システムの数値計
算モデルを作成し、定常状態における投入エネルギー量や省エネルギー性の特性について
比較・検討を行った。数値計算は設計変更や試算が非常に容易である反面、計算結果の信
頼性については実験値との比較を行うことは研究成果の信頼性に関わる重要な事項である。
しかしながら、本研究のように多くのシステムを実験により検証するには膨大なコストが
必要となる。また、既に他の研究者により明らかにされている実験を再度実行したところ
で、得られる未知のデータはほとんどないと考える。これらのことから著者はまず、他の
研究者の行った実験結果をもとに数値モデルを構築し、数値モデルの信頼性に問題がない
ことの検証を行った上で、あらゆるシステムの検証に取り組んだ。 
 このシミュレーションツールの製作により、あらゆるデシカント空調システムの数値モ
デルの構築が、短時間で容易に行えるようになり、システム間における省エネルギー性や
消費電力量、必要温水の温度レベルなどの検討・評価もまた容易となった。 
 今後の課題を次に示す。 
まず、本研究で用いたデシカント空調システムのシミュレーションツールの課題につい
て述べる。本研究で取り扱っている消費電力量や室内熱負荷などは全て定常状態における
ものであり、立ち上がり負荷や、環境条件の変化などについては考慮していない。現実的
には、環境条件は常に変化することから、これらを考慮した場合のシミュレーションを今
後行う必要がある。 
次に、本研究で取り扱ったデシカント空調や放射冷房、CO2冷媒ヒートポンプなどについ
て述べる。デシカント空調・放射冷房・CO2冷媒ヒートポンプなどの個々の信頼性について
は十分に検証を行ったものの、これらを複合したシステムについての実験結果との比較に
ついての検証は行っていない。個々のシミュレーションによる誤差はわずかとしても、シ
ステム全体が複雑化するにつれ、わずかな誤差が重なり合い許容できない誤差を生む可能
性もあることから、やはり実際に実験を行い検証することが不可欠といえる。 
最後に、デシカント空調のシステム構成について述べる。現在普及し始めているデシカ
ント空調システムは従来の冷却除湿空調と比較して、除湿運転時に省エネルギー性が高い
ものである。このことから、冷却除湿空調との併用で省エネルギー性を高めるといった使
用方法が主である。こういった背景から、多くの研究者により冷房運転時に省エネルギー
性が高いデシカント空調システムの提案が行われており、本研究で提案した外気冷却型デ
シカント空調システムもそのひとつである。外気冷却型は現在までに提案されてきたシス
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テムの中では省エネルギー性は高く有用性のあるシステムであるものの、外気冷却型がデ
シカント空調システムの完成形とは言えず、さらなる未知の高性能なシステム構成も存在
すると著者は考える。このことから、本論文を踏まえたうえで、今後さらなる有用なシス
テムの提案へ繋げていく必要がある。 
 
 
 
 
 
 
 
 
あとがき 
 
本論文をまとめ終え、長い学生生活を振り返ると、著者の周囲の多くの人の支えがあっ
たことで、今の自分が居ることを実感する。研究を始めた当初は C 言語がわずかに使える
程度だったものの、研究を通してシミュレーションツールを製作できるようになり、あら
ゆるシステムの解析が行えるようになったことは非常に有意義な過程であったといえる。
特に、システムを構築していく中で、システム内部に機器を組み込んでも、正常な制御を
行わなければ運転シミュレーションが行えない点では、自動制御の分野で非常に勉強にな
った。この研究を遂行するなかで、先生方や後輩から非常に多くのことを学ぶことができ、
自分自身が大きく成長したように思える。 
また、本研究ではデシカント空調システムのシミュレーションを行ったが、前述のよう
に課題も数多く存在する。その中でシミュレーション結果の検証は多くのコストを必要と
し、企業の協力無しでは非常に困難であるものの、デシカント空調自体は近年実用化が進
んでおり研究分野でも盛んに行われていることから、今後の発展に期待できる。将来的に
は、一般家庭向けのコージェネレーションシステムなどの普及にともない、その受け皿の
１つとしてデシカント空調の普及にも期待する。 
 最後に、諸言でも述べたように、日本国内のみならず、地球規模で化石燃料の枯渇や温
暖化が深刻な問題となっているものの、人類全体が十分に積極的に対策に取り組んでいる
とは言い難い。これらの問題に対して、国家レベルのみならず、一企業、さらには我々個
人が真剣に取り組む必要があると考える。本論文も、デシカント空調システムという空調
システムを通して、さらなる省エネルギー性を追求し、これらの問題に立ち向かう所存で
ある。 
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